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Dynamische und konstruktive Probleme elektromechanischer Typenhebelantriebe 


Von Gerhard Bögelsack 


Das rasche Vordringen der elektrisch angetriebenen 
Schreibmaschinen hat zu einer beträchtlichen Vielfalt in 
der Entwicklung neuer Antriebsmechanismen für Typen- 
hebelgetriebe geführt. 

Allen gemeinsam ist die Grundlage, die gebräuchliche 
Typenhebel- und Tastenanordnung der Schreibmaschinen 


Voraussetzungen für die Konstruktion 


Der große Vorteil der elektrisch angetriebenen Schreib- 
maschinen gegenüber den handangetriebenen liegt zwei- 
fellos ın dem geringen Kraftaufwand, der für die 
Auslösung der verschiedenen Maschinenfunktionen, ins- 
besondere des Typenhebelanschlages, erforderlich ist. 
Aber dieser Vorteil allein gilt nichts, wenn nicht auch in 
jeder anderen Beziehung die Leistungsfähigkeit der hand- 
angetriebenen Maschinen mindestens erreicht, möglichst 
aber übertroffen wird. Diese ‚Gleichwertigkeitsbedin- 
gung‘ gilt in erster Linie für die erreichbare Schreib- 
geschwindigkeit, Funktionssicherheit, Anzahl der ein- 
wandfrei herstellbaren Durchschläge und die Geräusch- 
bildung, aber darüber hinaus auch für die äußeren 
Abmessungen, das Gewicht, die Formschönheit und die 
Herstellungskosten. 


Legt man diese Faktoren der Konstruktion einer elek- 
trischen Schreibmaschine zugrunde, so wird die Zahl der 
brauchbar erscheinenden Lösungswege sehr stark ein- 
geschränkt. Übrig bleiben einige wenige Grundprin- 
zipien, aus denen die gegenwärtigen Antriebe, zuweilen 
in mehreren konstruktiven Varianten, hervorgegangen 
sind. 


Grundsätzlich ist zum ordnungsgemäßen Abdruck einer 
Type bei gleichzeitiger Herstellung möglichst vieler 
Durchschläge eine mechanische Schlagbewegung erfor- 
derlich. Daraus folgt, daß die in eine Schreibmaschine 
hineingeschickte Antriebsenergie, welcher Art sie auch 
sein möge, am Ende als kinetische Energie einer hin- und 
hergehenden Bewegung erscheinen muß. Wird die elek- 
trische Energie zum Antrieb herangezogen, so kann die 
Umwandlung in mechanische Energie entweder mit 
Hilfe von Elektromotoren oder direkt durch Elektro- 
hubmagnete vollzogen werden. Es hat sich heraus- 
gestellt, daß für elektromagnetische Antriebe bisher keine 
brauchbaren Konstruktionen gefunden wurden. Prin- 
zipiell sind zwei verschiedene Anordnungen möglich: 


Das erste Prinzip (Bild 1) sieht ein Magnetsystem vor, 
das beim Anschlag jeder Taste erregt wird und dadurch 
eine Universalschiene bewegt. Gleichzeitig mit dem 
Tastendruck wird ein mit dem Typenhebel in Verbindung 
stehender Antriebshebel in den Bewegungsbereich der 


zu benutzen und in geeigneter Weise durch Einschaltung 
einer Hilfsenergie den gewünschten Typenabdruck hervor- 
zubringen. Die darauf aufbauenden Lösungsmöglichkeiten 
resultieren im wesentlichen aus ganz bestimmten, scharf 
umgrenzten konstruktiven Bedingungen und speziellen 
dynamischen Anforderungen. 


Universalschiene geschwenkt und mitgerissen. Die Forde- 
rung nach hohen Schreibgeschwindigkeiten kann mit 
diesem Vorschlag nicht erfüllt werden, da einmal der Auf- 
bau des Magnetfeldes eine gewisse Zeit in Anspruch 
nimmt und zum anderen zu große Massen beim Abdruck- 
vorgang bewegt werden müssen. Ein zweites Prinzip 
wäre denkbar, indem jedem Typenhebelgetriebe ein 


Bild 1 Prinzip eines elektromagnetischen Typenhebel- 


antriebes (nach DRP Nr. 261.644) 


Elektromagnet 
Universalschiene 
Tasthebel 
Übertragungshebel 
Zwischenhebel 
Typenhebel 

‚8 Zugstangen 
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eigener Elektromagnet zugeordnet ist. Die Ansprech- 
zeiten könnten zwar hier kürzer gehalten werden, jedoch 
haben bisher der große Raumbedarf und die Wärme- 
entwicklung der Magnete keine erfolgversprechenden Vor- 
schläge aufkommen lassen. 


Berücksichtigt man neben der Antriebsmöglichkeit des 
Typenhebelgetriebes auch noch die anderen Funktionen 
der Schreibmaschine, dann ist offensichtlich der Rück- 
transport des Wagens auch nicht für eine elektroma- 
gnetische Arbeitsweise geeignet. Für diese Aufgabe müßte 
also ohnehin ein Motor herangezogen werden, der damit 
die Anwendung von Magneten sehr unrentabel werden 
ließe. 


Elektromotorische Antriebe setzen die elektrische Ener- 
gie zunächst in eine Rotationsbewegung um. Damit die 
bei jedem Anschlag kurzzeitig zu beschleunigenden 
Massen nicht zu groß werden, wird diese Rotations- 
bewegung ständig aufrechterhalten und lediglich durch 


1246 


Auswahl einer Taste auf das entsprechende Typenhebel- 
getriebe gesteuert. Dabei muß dann die Umformung in 
eine schlagende, also hin- und hergehende Bewegung, 
erfolgen. 


Im Unterschied zu den meisten anderen Getrieben mit 
aussetzender Bewegung ist man bei den elektrischen 
Schreibmaschinen darauf angewiesen, den Zeitpunkt 
einer Kupplung von Antrieb (rotierende Antriebswelle) 
und Abtrieb (Typenhebelgetriebe) beliebig wählen zu 
können, da er subjektiv von der Schreiberin beeinflußt 
wird. Ein weiteres Problem ergibt sich, wenn man die 
räumlichen Verhältnisse betrachtet, die in einer normalen 
Schreibmaschine herrschen: Durch die Normung des 
Tastenfeldes ist eine gewisse Begrenzung der Maschinen- 
breiten, d.h. des Nebeneinanders der einzelnen Typen- 
hebelgetriebe, getroffen worden. Der Abstand zweier 
benachbarter Tastenhebel beträgt dabei etwa 4,75 mm. 
Aus Platz- und Wirtschaftlichkeitsgründen ist man be- 
strebt, die rotierende Antriebswelle parallel zur Dreh- 
achse aller Tastenhebel zu legen. Man ist also auch bei 
der Anwendung eines geeigneten Kupplungsprinzipes 
weitestgehend an die 4,75 mm gebunden, wenn nicht die 
Abmessungen der Maschine beträchtlich erweitert wer- 
den sollen. Das zieht weitere Folgerungen nach sich. Es 
scheint kaum möglich, auf diesem geringen verfügbaren 
Raum eine vollkommen selbständige, von den anderen 
Getrieben unabhängige Kupplung unterzubringen, die 
auf der Grundlage axial gerichteter Schaltvorgänge ar- 
beitet (Scheibenkupplung, Klauenkupplung u.ä.). Da- 
durch erfahren die Antriebsmöglichkeiten wiederum eine 
Einschränkung, so daß lediglich die Kupplungsarten 
geeignet sind, die die Abnahme der Bewegung am Um- 
fang der Antriebswelle zulassen. 


Als Zusammenfassung der einleitenden Betrachtungen 
läßt sich feststellen, daß der hohe Leistungsstand hand- 
angetriebener Schreibmaschinen beträchtliche Anforde- 
rungen an einen gleichwertigen ‚‚Servo‘‘-Antrieb stellt. 
Die Raumfrage und die erforderlichen kurzen Ansprech- 
zeiten haben sich bisher der Anwendung elektromagneti- 
scher Antriebe widersetzt. Brauchbare pneumatische oder 
hydraulische Antriebe sind ebenfalls noch nicht bekannt 
geworden. Es bleiben elektromechanische (elektromoto- 
rische) Antriebe, bei denen die Typenhebelbewegung von 
einer rotierenden Welle abgeleitet werden muß, um er- 
trägliche Ansprechzeiten zu bekommen. Dabei hat sich 
bisher allein die Abnahme der Bewegung am Umfang 
des rotierenden Antriebsorganes als brauchbar er- 
wiesen. 


Grundiormen der Kupplungskonstruktionen 


Für die folgenden Betrachtungen sei nunmehr eine rotie- 
rende Antriebswelle vorausgesetzt, an deren Umfang in 
irgendeiner Form ein Abtriebsorgan angekuppelt werden 
soll. Die Abtriebsbewegung wird dann über ein Koppel- 
getriebe auf die schreibende Type übertragen. Die heute 
in der Praxis verwendeten Typenhebelgetriebe sind 
meist aus 6 oder 8 Gliedern aufgebaut (Gestell und An- 
triebswelle mitgerechnet, aber ohne Tastmechanismus). 


Bei der prinzipiellen Anordnung kann man zwei Extrem- 
fälle dafür unterscheiden, in welcher Richtung die zu 
übertragende Bewegung am Umfang der Antriebswelle 
abgenommen wird (Bild 2): 

I. Übertragungsrichtung tangential zur Antriebswelle. 


II. Übertragungsrichtung radial zur Antriebswelle. 
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In beiden Fällen erscheint es möglich, die Kupplungen 
sowohl kraftschlüssig auf der Grundlage von Reibkräften 
als auch formschlüssig durch geeignete Gestaltung der 
Kupplungsglieder auszubilden. Der grundsätzliche Un- 
terschied ergibt sich bei der Betrachtung der getrieb- 
lichen Grundlagen. Faßt man die Antriebswelle 1 als 
Kurbel, das Übertragungsglied 2 als Koppel, den Zwi- 
schenhebel 3 als Schwinge und die festen Lagerstellen 6 
als Gestell eines Gelenkviereckes auf, dann wird der 
Eingriffspunkt E zu einem Gelenk mit dem Freiheits- 
grad 1, da im gekuppelten Zustand das Getriebe zwangs- 
läufig sein muß. Während man im Fall I im wesentlichen 
mit einer konstanten Koppel arbeiten kann, fällt auf, daß 
im Fall II die Koppellänge veränderlich sein muß, damit 
überhaupt eine Abtriebsbewegung ermöglicht wird. 
Weiterhin ist ein wesentlicher Unterschied in der Über- 
setzung von der Antriebswelle 1 zum Zwischenhebel 3 
vorhanden. Beim Fall I beginnt der Eingriff etwa zum 
Zeitpunkt maximaler Übersetzung, das Getriebe II da- 
gegen bewegt sich aus der Totlage heraus. In welcher 
Weise diese Verhältnisse die Dynamik des Getriebes 
beeinflussen, wird noch eingehend erörtert. 


Bild 2 Schematische Grundformen elektromotorischer 
Typenhebelantriebe 


Konstruktive Ausführung von Typenhebelantrieben 


Die gegenwärtig verwendeten Konstruktionen sind von 
den beschriebenen Grundformen hergeleitet. Dabei sind 
in bezug auf die Übertragungsrichtung auch manchmal 
mehr oder weniger große Abweichungen von den beiden 
Extremfällen anzutreffen. Durch Unterteilung in form- 
schlüssige und kraftschlüssige Kupplungen kommt man 
zu einer gewissen Klassifizierung der Antriebsmöglich- 
keiten, von denen einige Vertreter im folgenden kurz 
charakterisiert werden sollen. 


l. Formschlüssige Kupplung 
mit tangentialer Übertragungsrichtung 
(Zahnwellenantrieb) 


Dieser Antrieb kam in der ersten brauchbaren elektri- 
schen Schreibmaschine überhaupt, der Mercedes SE 4, 
bereits 1922 zur Anwendung. Er hat im Laufe der Jahr- 
zehnte viele Anhänger und etliche Nachfolger gefunden. 
Gegenwärtig wird das Modell SE 4 nicht mehr gebaut. 
Es wurde von der SE 5 abgelöst, die einen stark ab- 
gewandelten Zahnwellenantrieb mit noch zu erläuternden 
speziellen Eigenschaften enthält. Außer Mercedes ver- 
wenden auch Olivetti, Rheinmetall, Underwood, Royal 
und Smith-Corona einen Zahnwellenantrieb. Als Bei- 
spiel (Bild 3) sei die Olivetti ‚Lexikon‘ Elettrica heraus- 
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gegriffen. Ihre Arbeitsweise ist ohne Schwierigkeiten er- 
kennbar: Bei Betätigung des Tasthebels 4 wird über die 
Zugklinke 5 die Zahnklinke 2 in den Bewegungsbereich 
der ständig rotierenden Antriebswelle gebracht. Sie wird 
mitgerissen und überträgt dabei ihre Bewegung über das 
angeschlossene Koppelgetriebe auf den Typenhebel 7. 
Sobald sie auf den Abstreifer 11 aufläuft, reißt die Kupp- 
lung ab, das Typenhebelgetriebe vollendet aus eigener 
Kraft den vorgeschriebenen Weg. Durch die Verstellung 
des Abstreifers läßt sich der Betrag der übertragenen 


Bild 3 _ Typenhebelantrieb der Olivetti Lexikon Elettrica 


Antriebswelle 
Zahnklinke 
Übertragungshebel 
Tasthebel 
Zugklinke 
Typenhebel 

6, 8 Zwischenhebel 

9, 10 Zugstangen 

11 Abstreifer 
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Energie variieren, entweder individuell zur Justage eines 
Typenhebelgetriebes oder universell für alle Getriebe zur 
Änderung der Durchschlagskraft der Type. Durch be- 
sondere Einriehtungen wird in allen Ausführungsformen 
eine unbeabsichtigte Wiederholung des Anschlages bei 
niedergehaltener Taste vermieden bzw. auch ein beab- 
sichtigter Daueranschlag ermöglicht. 


Der neuartige Zahn- oder besser Nockenwellenantrieb der 
Mercedes SE 5 ist in Bild 4 dargestellt. 
Er arbeitet folgendermaßen: 


‚Bei der Betätigung des Tasthebels 10 wird über die Zug- 
linke 11 die Auslöseklinke 12 entgegen der Druckfeder 


Bild 4 Typenhebelantrieb der Mercedes SE 5 


1 Antriebswelle 

3 Übertragungsklinke 

3 Antriebshebel mit Fortsatz a 
1.7 Zwischenhebel 

4,6, 8 Zugstangen 

9 Typenhebel 
10 Tasthebel 

11 Zugklinke 
12 Auslöseklinke 
13 einstellbarer Abstreifer 
14,15 Druckfedern 
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14 nach unten bewegt. Dabei wird die Übertragungs- 
klinke 2 freigegeben. Sie schnellt infolge der Druckfeder 
15 in den Bewegungsbereich der Antriebswelle 1, wird 
mitgerissen und überträgt diese Bewegung auf den 
Antriebshebel 3 und damit auf das Typenhebelgetriebe. 
Die Bewegungsbahn der Klinkenspitze und des Antriebs- 
wellenzahnes sind zwei sich schneidende Kreise. Während 
der Kraftübertragung ergibt sich also eine ständige 
Relativbewegung zwischen den beiden Berührungs- 
punkten bzw. -flächen. In dem Punkt, in dem sich die 
beiden Kreisbahnen wieder voneinder trennen, ist auch 
der Antrieb beendet. Sobald dann die Klinke 2 am 
Abstreifer 13 ankommt, wird sie in ihre zum Hebel 3 
relative Ruhestellung geschwenkt und durch die Klinke 12 
gesperrt. 


14 
Bild 5 Typenhebelantrieb der Hermes-Ambassador 


Electric 
l Antriebswelle 
2 Übertragungshebel mit Bolzen a und b 
3 Antriebshebel 
Ser, Zwischenhebel 
4, 6, 8 Zugstangen 
9 Typenhebel 
10 Kupplungsscheibe mit fester Kupplungsbacke c 
ig! Kupplungshebel mit beweglicher Kupplungs- 
backe d 
12 verstellbarer Anschlag 
13 Übertragungsklinke 
14 Lenker 
15 Auslösehebel 
16 Tasthebel 
17 Rückholfeder 


Bei der weiteren Bewegung des Getriebes im freien Flug 
gelangt der untere Fortsatz a des Antriebshebels 3 in die 
Bewegungsbahn der Nocken. Die Abmessungen des Ge- 
triebes sind so gewählt, daß nach vollendetem Abdruck 
der Type der Fortsatz a von einem Nocken erfaßt und 
auf diese Weise das Typenhebelgetriebe zwangsläufig 
zurückgeführt wird. 


Die Antriebswelle 1 ist in einem Exzenter gelagert, durch 
dessen Verstellung für alle Getriebe gleichzeitig die Ein- 
griffsdauer, d.h. also der Betrag der übertragenen 
Energie, verändert werden kann. 


2. Reibschlüssige Kupplung 
mit tangentialer Übertragungsrichtung 
(Reibantrieb) 


Als bisher einzige praktisch ausgeführte Konstruktion 
dieser Art gilt das Typenhebelgetriebe der Hermes- 
Ambassador-Electrice (Bild 5). 


Beim Niederdrücken der Taste 16 wird der Auslösehebel 
15 verschwenkt, der die an einer Nase gehaltene Kupp- 
lungsscheibe 10 freigibt und gleichzeitig über die Klinke 
13 und den Übertragungshebel 2 den Kupplungshebel 11 
in Richtung zur Antriebswelle bewegt. Auf diesem Hebel 
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ist die bewegliche Kupplungsbacke d befestigt, die also 
durch die Tastenbetätigung an die rotierende Antriebs- 
welle 1 gedrückt wird und dabei auch die mit der Scheibe 
10 verbundene feste Kupplungsbacke e an die Welle 
heranzieht. Die Scheibe 10 wird infolge der kraft- 
schlüssigen Verbindung mitgenommen und läßt den 
Bolzen b des Hebels 2 auf den Antriebshebel 3 auf- 
laufen. Durch die Widerstandskraft des sich anschlie- 
Benden Typenhebelgetriebes wird der Kraftschluß der 
Kupplung noch verstärkt und eine sichere Mitnahme 
gewährleistet. Sobald der Fortsatz des Hebels 11 (mit 
der beweglichen Kupplungsbacke d) auf den verstell- 
baren Anschlag 12 trifft, wird die Kupplung gelöst, das 
Typenhebelgetriebe bewegt sich aus eigener Kraft weiter, 
und die Kupplungsscheibe wird unter der Wirkung der 
Feder 17 in die Ruhelage zurückgedreht. Eine unbe- 
absichtigte Wiederholung des Kupplungsvorganges wird 
durch die Richtwirkung der Klinke 13 verhindert. 


Entsprechend der oben angeführten Systematik müßte 
jetzt die „formschlüssige Kupplung mit radialer Über- 
tragungsrichtung‘“ folgen. Bisher ist dafür kein prakti- 
sches Beispiel bekannt geworden. In der Patentliteratur 
ist ein einziger Vorschlag anzutreffen, der zwar auch nur 
eine Kompromißlösung darstellt, aber dieser Kennzeich- 
nung etwas näher kommt. Der Grund für den Mangel ist 
allgemein darin zu suchen, daß eine formschlüssige 
Kupplung mit veränderlicher Koppellänge wohl kaum 
konstruktiv einfach und billig zu verwirklichen ist. 


Bild 6 Typenhebelantrieb der IBM 


Antriebswelle 
Exzenterhebel 
Zwischenhebel 
Zugstange 
Typenhebel 
Klinke 
Tasthebel 
Abstreifer 
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3. Reibschlüssige Kupplung 
mit radialer Übertragungsrichtung 
(Reibexzenterantrieb) 


Dieses Konstruktionsprinzip wurde erstmalig 1930 in der 


„Elecetromatic‘ (später IBM) angewandt, seitdem außer-- 


ordentlich verbessert und von verschiedenen anderen 
Firmen übernommen. Heute wird diese Richtung z.B. 
durch IBM, Adler, Triumph und Remington vertreten. 
Das IBM-Getriebe in Bild 6 arbeitet wie folgt: Durch die 
Betätigung der Taste 7 wird über die Klinke 6 der 
Exzenterhebel 2 gegen die Antriebswelle 1 gedrückt und 


zwei Fälle auseinandergehalten werden: 
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auf Grund der Reibung zwischen Welle und Exzenter 
mitgenommen. Der Zwischenhebel 3 schwenkt dabei aus 
und überträgt die Bewegung auf den Typenhebel 5. 
Auch hier ist am Abstreifer 8 wieder für eine Justier- 
und Verstellmöglichkeit der Anschlagskraft gesorgt. 


Bei allen Antrieben wird der Kupplungsvorgang unter- 
brochen, noch ehe die Type die Walze erreicht hat. Ver- 
schiedene Gründe sind dafür maßgebend: Zunächst ist 
es eine einfache Möglichkeit, die Anschlagstärke zu 
justieren und zu variieren, ohne die Drehzahl ändern zu 
müssen. Weiterhin schützt man dadurch die Kupplungs- 
organe vor Zerstörungen im Falle von Typenhebelver- 
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Bild 7 _ Geschwindigkeitscharakteristik des Typenhebels 


klemmungen, die zuweilen im letzten Teil ihres Weges 
eintreten können. Der Abreißpunkt der Kupplung ist 
also veränderlich, liegt aber im Durchschnitt bei etwa 
50% des Typenhebelweges. Auf dieser Strecke erhält 
der Typenhebel die erforderliche Energie zum Abdruck 
der Type, zur Auslösung von Nebenfunktionen, zum 
Spannen der Rückholfeder und zur Deckung von Rei- 
bungsverlusten auf dem Rest des Weges. Die Geschwin- 
digkeit steigt nach Bild 7 auf ein Maximum an, was 
durchschnittlich nach etwa 25 m/s erreicht ist. Die dabei 
erfolgende Geschwindigkeitssteigerung der Type auf 
ungefähr 700 cm/s bringt große Beschleunigungswerte 
und hohe Anforderungen an die Kupplungsorgane mit 
sich. Neben das Problem der erreichbaren Schreibge- 
schwindigkeit tritt damit das Problem des Verschleißes. 
Alle Antriebsarten werden mehr oder weniger davon 
betroffen. Beim Zahnwellenantrieb äußert sich der Ver- 
schleiß in einer Abtragung der Kupplungszähne an 
Klinken und Wellen (Bild 8), beim Reibwellenantrieb in 
einer Verfestigung und Verhärtung des Reibbelages, wo- 
durch der Reibkoeffizient, d.h. die Sicherheit der Kupp- 
lung, beeinträchtigt werden kann. 


Bei der Untersuchung der Anschlagfrequenz müssen 
aufeinander- 
folgende Betätigung desselben Typenhebelgetriebes oder 
verschiedener Typenhebelgetriebe. Die dabei interessie- 
renden Zeiten setzen sich aus mehreren Komponenten 
zusammen (s. a. Bild 9): 


l. Gesamtzeit tg zwischen Auslösung und erneuter 
Funktionsbereitschaft desselben Antriebes. 
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2. Ansprechzeit t4 zwischen Betätigung der Taste und 
wirksamen Eingriff der Kupplungsglieder. 

3. Eingriffszeit ig zwischen Beginn und Ende des wirk- 
samen Eingriffs, identisch mit der Antriebszeit des 
Typenhebelgetriebes. 

4. Zeit tp zwischen Beendigung des Antriebsvorganges 

und Abdruck der Type. 

Rückfallzeit {pr zwischen Abdruck der Type und 

Rückkehr des Getriebes in die Ausgangslage. 


OU 


Wenn, wie es der Normalfall ist, zwei verschiedene Tasten 


nacheinander angeschlagen werden, kann die zweite 


3 Blickrichlung 


Bild 8 Verschleißerscheinungen beim Zahnwellenantrieb 


Taste bereits betätigt werden, wenn der erste Typen- 
hebel aus dem Bereich heraus ist, in dem beide Typen- 
hebel zusammenschlagen könnten (etwa 35% des Rück- 
weges abzüglich i{4), also nach der Zeit t@ (te < te). 
Dabei ist natürlich Voraussetzung, daß auch die anderen 


ee. 


_Abdruck an der Schreibwalze 


Typenhebelweg 


Bild 9 Die zeitlichen Abschnitte des Typenhebel- 
ausschlages 


Blickrichtung 
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Maschinenfunktionen (Wagentransport usw.) in dieser 
Zeit bewältigt werden können. 


Zum Teil werden diese Zeiten außer von den Drehzahl- 
und Massenverhältnissen, die auf rein dynamische Pro- 
bleme führen, auch von konstruktiven bzw. geometri- 
schen Verhältnissen beeinflußt. 


Geometrische Besonderheiten der Kupplungskonstruk- 
tionen 

Beim Vergleich der beiden Zahnwellenantriebe in den Bil- 
dern 3 und 4 erheben sich die Fragen: Welchen Einfluß 
hat die Zähnezahl auf die Kupplungseigenschaften des 
Antriebsmechanismus? Wo liegen die 
Grenzen der Zähnezahl im Hinblick auf 
die Funktionssicherheit? Bei wenigen 
Zähnen muß die Drehzahl hoch genug 
liegen, um die Ansprechzeit 24 nicht zu 
groß werden zu lassen. Zu große Zähne- 
zahl wiederum bedingt entweder dünnere 
Zähne, oder, wenn das aus Festigkeits- 
gründen nicht zulässig ist, größere 
Wellendurchmesser, also mehr Masse und 
größeren Raumbedarf. Auf Grund der 
endlichen Zähnezahl ist eine Kupplung 
zu einem beliebigen vorgeschriebenen 
Zeitpunkt nicht möglich, da man un- 
günstigenfalls damit rechnen muß, daß 
bis zur Mitnahme der Klinke noch die 
Zeit vergeht, die einer Teilung der Zahn- 
welle entspricht. Die Kupplungsfrequen- 
zen sind also abhängig von Drehzahl 
und Zähnezahl. Bei der weiteren Be- 
trachtung werden folgende Bezeichnungen 
verwendet: 


Z — Zähnezahl der Antriebswelle 
rn — Drehzahlder Antriebswelle[min1] 


fz2z — Kupplungsfrequenz, Anzahl der 
möglichen Kupplungsvorgänge je 
Sekunde 


fz} bzw. fza, = Anzahl der Kupplungsvorgänge für den 


usw. Fall, daß jeder Zahn bzw. jeder zweite 
Zahn usw. für einen Kupplungsvorgang 
herangezogen werden kann 

Ir — Tastfrequenz, Anzahl der Tastenan- 
schläge je Sekunde 

in — die Zeit, während der die Taste nieder- 


gehalten und dadurch das Kupplungs- 
organ im Bewegungsbereich der An- 
triebswelle gehalten wird 


Das Produkt n -z aus Drehzahl und Zähnezahl ist dem 
Diagramm im Bild 10a zugrunde gelegt. Die höchste 
Frequenz erreicht man natürlich, wenn jeder Zahn der 
Welle in unmittelbarer Aufeinanderfolge ein neues 
Arbeitsspiel beginnen kann. Die Frequenz vermindert 
sich sofort um 50 %, wenn nur jeder zweite Zahn arbeitet. 
Bei einem Beispiel von nz = 1500 [min-!1] wird die 
Kupplungsfrequenz fz, = 25[s"1], fa, = 12,5 [s-1] usw. 
Es wäre nun aber falsch, anzunehmen, daß nur diese 
Frequenzen von der Maschine wiedergegeben werden 
können, daß also beispielsweise eine Tastfrequenz von 
/r = 18 [s71] bei n - z = 1500 [min-!] nur mit = .12,5 
[s”!] verarbeitet wird. Praktisch spielt noch die Zeit 


1250 


eine Rolle, während der die Taste niedergehalten wird 
und sich das Kupplungsorgan im Bewegungsbereich der 
Welle befindet. Ist in > 1/fz, verharrt die Zahnklinke 
mit Sicherheit so lange, bis sie vom nächsten Zahn erfaßt 
wird. Damit wird zwar der Beginn der Kupplung ver- 
zögert, d.h. der Momentanwert /z kleiner als die Tast- 
frequenz fr, aber im Laufe verschiedener Anschläge 
findet ein Ausgleich statt, wie Bild 10b zeigt. Eine gleich- 
mäßige Tastfrequenz kann also ungleichmäßige Kupp- 
lungsfrequenzen zur Folge haben, die sich, über eine 
gewisse Zeit gesehen, ausgleichen und im Mittel doch die 
tatsächliche, beliebige Tastfrequenz ergeben. Allerdings 
muß noch als zweite Bedingung eingehalten werden, daß 
iz > fr ist, da sonst zu gleicher Zeit zwei oder mehrere 
Getriebe ausgelöst werden könnten. Das kann aber auch 
z. B. durch Tastensperren verhindert werden. 


1 
a 2 
= ER a 

3 

30 —— 
| | 4 
2 5 
| 6 
B? 
8 
0 /- —— = Br 
ee u ı 20 
ZT am 

1000 2000 3000 4000 5000 6000 

nz [min ""] 
Bild 10a 


Beim Reibantrieb nach Bild 5 ist das Problem der Kupp- 
lungsverzögerung infolge geometrischer Besonderheiten 
nicht vorhanden, die Kupplung wird direkt mit der 
Tastenbetätigung ausgelöst. Hier treten spezielle Fragen 
in dynamischer Hinsicht auf: Getrieblich gesehen ist 
während des gesamten Eingriffs der Übertragungshebel 2 
(Bild 5) ein Stück der ‚Kurbel‘, das direkt mit der 
„Schwinge‘‘, in diesem Falle dem Hebel 3, zusammen 
arbeitet. Die Drehung der Antriebswelle kann demgemäß 
nur unter ständiger Gleitbewegung übertragen werden. 


1.00[(m]O +4 80 70 160 200 240 280 


= 000lms]o 70 140 210 280 


Bedingung: > fr und > = 
2 


Bild 10b Theoretische und praktische Kupplungs- 
frequenz beim Zahnwellenantrieb 


Der Reibexzenterantrieb nach Bild 6 ist ebenfalls zu 
jedem beliebigen Zeitpunkt einschaltbar. Wie bereits 
erläutert, kommt der Ausschlag des Getriebes durch die 
Exzentrizität des Kurvenhebels zustande. An die Form 
der Kurve werden verschiedene Bedingungen gestellt, die 
aus den Bildern 11 und 12 mit folgenden Bezeichnungen 
abgeleitet sind: 
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Mg = Mittelpunkt der Antriebswelle 
rw = Radius der Antriebswelle 


— Drehwinkel der Antriebswelle 
— überrollter Wälzwinkel 
— Schwingenwinkel 


MB = Mittelpunkt der Abtriebsschwinge 

s = Schwingenlänge 

B = Gelenkpunkt zwischen Schwinge und Koppel 

E = Berührungspunkt zwischen Antriebswelle und 
Koppel 

K = Strecke EB 

% 

ß 

2 


(Der Index 0 bezieht sich jeweils auf die Ausgangslage.) 


Bild 11 Geometrische Verhältnisse beim Reibexzenter- 


antrieb 


Der Einlauf der Kurve am Punkt E, muß möglichst stoß- 
frei erfolgen, um hohe Beschleunigungskräfte zu ver- 
meiden. Diese Forderung bedingt, daß E, im Moment 
des Eingriffs auf der Verbindungslinie von Wellenmittel- 
punkt Mg und Exzenterdrehpunkt DB, liegt (Bild 11). 
Die sich anschließende Kurve kann je nach dem gewünsch- 
ten Bewegungsgesetz ausgebildet sein und beliebig in 
dem schraffierten Bereich des Bildes 11 liegen, sofern ihre 
Exzentrizität in bezug auf den Drehpunkt B, stetig 
wächst, d. h., daß sich die Kurve auf dem Kreis abrollen 
läßt und ihre Tangente in E, senkrecht zu MB, steht. 
Die innere Grenzkurve, bei der noch kein Ausschlag 
stattfinden kann, ist ein Kreis um B, mit dem Radius 


Bild 12 


Ermittlung des An- und Abtriebswinkels beim 
Reibexzenterantrieb 
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K,, die äußere Grenzkurve, bei der kein Abrollen mehr 
erfolgt, ein Kreis um Mg mit dem Radius rw. Wenn 
nicht ausdrücklich ruckfreie Bewegungsgesetze des Ab- 
triebspunktes B nach höheren Parabeln oder Sinoiden 
verlangt werden, beschränkt man sich meist auf Kreis- 
bögen oder Kombinationen von Kreisbögen und Geraden 
für die Gestaltung der Reibkurvenform. Zu beachten ist, 
daß beim Durchdrehen des eingekuppelten Getriebes der 
Eingriffspunkt E wandert, und zwar meist entgegen- 
gesetzt der Drehrichtung der Antriebswelle (Bild 12). 
Damit wird die erforderliche Antriebsdrehzahl bei ge- 
gebenem tg und Schwingenwinkel abhängig von der 
Form der Kurve und den relativen Abmessungen des 
Getriebes. Die Ermittlung der Lage des Punktes E in 
Abhängigkeit vom überrollten Wälzwinkel ist durch 
Abrollen der Kurve mit Schwinge und Gestell gegenüber 
der festgehaltenen Antriebswelle möglich. Der Kurven- 
hebeldrehpunkt B beschreibt dabei, wenn als Kurven 
Kreisbogen vorausgesetzt werden, eine geschweifte Epi- 
zykloide e, von der Form 


x = (rw + re) cos B— (re — k,) cos [P (1 + rw/re)] 
y= (rw + re) sin ß— (re— kı) sin [ß (1 + rwire)]. 
Die Abweichungen dieser Bahn vom Kreis um Mg mit 
(rw + k,) als Radius ist, nach entsprechender Umrech- 
nung auf die Schwinge s, ein Maß für den Abtriebs- 
winkel y. Der erforderliche Antriebswinkel « ist infolge 
der Wanderung des Punktes E kleiner als der überrollte 

Wälzwinkel. Seine Größe ergibt sich aus 
ee) 
2 acy 
2a Yo? + rw? ß? | 


«= ß— are tan (rw - B/c,) — arc cos 


+ arc cos 


Man erkennt die außerordentlich komplizierten Zusam- 
menhänge, die den Drehwinkel « und damit die erforder- 
liche Drehzahl bestimmen. Es würde zu weit führen, im 


Bild 13 Kräfteverteilung beim Reibexzenterantrieb 


Rahmen dieses Beitrages die Verhältnisse eingehender 
zu untersuchen und die Gleichungen für andere Kurven- 
formen als die verwendeten Kreisbögen abzuleiten. Diese 
Fragen ergeben einen für sich allein abgeschlossenen 
Komplex. Es soll aber noch darauf hingewiesen werden, 
daß der erreichbare Schwingungswinkel einmal begrenzt 
wird durch einen zu schlechten Übertragungswinkel » 
zwischen Übertragungsglied und Schwinge, zum anderen 
durch die Reibungsverhältnisse am Berührungspunkt. 
Bild 13 gibt in prinzipieller Darstellung die Art der 
Kräfteverteilung an. Die Abtriebskraft oder Widerstands- 
kraft W setzt sich aus den statischen und dynamischen 
Kräften des Getriebes zusammen. Für den Fall, daß 
T>R=N:u, ist eine Mitnahme des Übertragungs- 
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hebels nicht mehr gewährleistet. Somit bedingen die 
konstruktiven Voraussetzungen auch gewisse Anforde- 
rungen an die Art des verwendeten Reibwerkstoffes bzw. 
die Beschaffenheit seiner Oberfläche. 


Untersuchung des dynamischen Verhaltens 


Die auftretenden Kupplungskräfte setzen sich aus ver- 
schiedenen Anteilen zusammen, unter denen die Massen- 
kräfte der bewegten Glieder, also die dynamischen 
Kräfte, den maßgebenden Einfluß ausüben. Sie wirken 
sich auf die Kupplungsstelle entsprechend der Getriebe- 
übersetzung aus und sind deshalb mitverantwortlich für 
den auftretenden Verschleiß. Die Dynamik eines zwang- 
läufigen Getriebes mit einem Antrieb läßt sich auf die 
Bewegung eines Getriebepunktes mit der auf diesen 
Getriebepunkt reduzierten Getriebemasse zurückführen: 


m 
T = -_ v2 
T = kinetische Energie [kpcm] 


Mred = auf den Eingriffspunkt reduzierte Getriebe- 
masse [kp s? em] 
® — Geschwindigkeit des Eingriffspunktes [em/s”1] 


Es sollen in diesem Fall die geringen statischen Kräfte 
vernachlässigt werden. Deshalb ergibt sich für die dyna- 
mischen Kräfte am Eingriffspunkt (auf der Grundlage 
der Lagrangeschen Gleichung 2. Art) 


ei RN d (Mrea v? /2) 


ya ds ds 


Da weder Mred noch » als konstant angesehen werden 
können, wird 


dv  v dMred 
Fayn = Mred Ar az > a 


Fayn = Kupplungskraft (dynamische) [kp] 
‚8 — zurückgelegter Weg des Eingriffspunktes [em] 
t — Zeit [s] 


Im Augenblick des Eingriffs wird das Übertragungsglied 
unvermittelt mit der Umfangsgeschwindigkeit der An- 


; i . ® t 
triebswelle mitgerissen. Tre), Damit treten theore- 


tisch unendlich große Kräfte auf, wenn nicht myeqa Klein 
gehalten werden kann. 


Für den Verlauf der Kupplungskraft ist dann nicht so 
sehr die absolute Größe der reduzierten Masse, als viel- 
i d Mred ® 
mehr ihr Gradient Kr von Interesse, da man Ar unter 
Voraussetzung gleichförmiger Antriebsdrehzahl vernach- 

lässigen kann. 


Myed ist die Summe der auf den Eingriffspunkt E bezo- 
genen Massen aller einzelnen Getriebeglieder: 


>> On . 2 
Mred = HT 
TE? 
n=2,3,.. 
wobei in; = en 
@©ı 
On — Massenträgheitsmoment der einzelnen Hebel um 
den Drehpunkt [kp ec? cm] 
rg — Radius des Eingriffspunktes [em] 
in) = Übersetzungsverhältnis des Gliedes n zur An- 
triebswelle 1 [—] 
&® = Winkelgeschwindigkeit [s7!] 
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Das Übersetzungsverhältnis in, läßt sich auch aus- 
drücken durch 


'nı — %51 139 Ua3 N In (n-1)- 


In Schreibmaschinengetrieben wird man die Rotations- 
bewegung der Koppelglieder meist in diesem Zusammen- 
hang vernachlässigen können. Sie haben erstens im Ver- 
gleich zu den gestellgelagerten Hebeln eine wesentlich 
geringere Masse (Zugstangen) und führen zweitens oft- 
mals annähernd eine Translationsbewegung aus. Bei der- 
artigen Berechnungen wird ihre Masse meist halbiert 
und den benachbarten Gelenkpunkten der gestellgela- 
gerten Glieder zugeschlagen. Mit dieser Vernachlässigung 
ergibt sich für 


Nimmt man ein achtgliedriges Getriebe an, läßt sich 


schreiben a 


A | Er BR 
m. [9; + Osisst Ilrnize]- 


03 
mel, 
2 - 


Damit wird der wesentliche Einfluß der Übersetzung {;, 
im ersten Gelenkviereck erkennbar, der deshalb bei den 
Kräftebetrachtungen und Beurteilungen solcher Getriebe 
nicht zu unterschätzen ist. Es genügt nicht, die Über- 
setzung im Augenblick des Eingriffs an irgendeiner Stelle 
des Getriebes durch Anwendung einer Totlage annähernd 
zu Null werden zu lassen, sondern diese Stelle sollte 
möglichst unmittelbar an der Antriebswelle liegen. 


a 


dyn 


[kp] © 
5 Olivetti | 
=; r er MT rule ea 
3 2 L SRERER I SENE 
| IBM 
2 = - Free 
| | 
1 | me ZN I me 
| 
— | ! 
0 u 70 75 20 23 


t[ms] —e- 
Bild 14 Theoretischer Verlauf der dynamischen Kupp- 
lungskräfte 


Bezogen auf die schematischen Darstellungen in Bild 2 
heißt das: Prinzip I beginnt den Kupplungsvorgang mit 
der größten, überhaupt ausnutzbaren Übersetzung iz}, 
Prinzip II dagegen hat im Eingriffspunkt eine Totlage, 
d.h., 5} = o. Folglich werden bei dem letzten Prinzip 
zu Beginn des Eingriffs keine wesentlichen Stoßbelastun- 
gen auftreten können, sofern das unmittelbar eingreifende 
Übertragungsglied nicht selbst außerordentlich stark 
massebehaftet ist. 


An zwei Antrieben, die den beiden Grundformen im 
wesentlichen entsprechen, wurden die auftretenden 
Kräfte theoretisch untersucht und die Ergebnisse im 
Bild 14 dargestellt. 
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Die im Moment des Eingriffs auftretenden Kräfte lassen 
sich rechnerisch nicht erfassen, wie bereits gezeigt werden 


konnte. Für den weiteren Kupplungsverlauf wird es 0, 


di 
: ’ ® dMred 
maßgebenden Einfluß gewinnt der Term Pas un 


1; 


nr 


Bild 15 Änderung des wirksamen Radius rw beim Zahn- 
wellenantrieb 


Die Kurve der Olivetti (Grundform 1) beginnt mit einem 
Kraftsprung (außer dem rechnerisch unzugänglichen) 
und wird dann nochmals durch eine Unstetigkeit unter- 
brochen, die auf die sprunghafte Veränderung des wirk- 
samen Antriebsradius bei der relativen Zahnwinkel- 
änderung zurückzuführen ist (Bild 15). Die maximal 
auftretende Kupplungskraft beträgt etwa 6 kp. 


Bild 16 Piezoelektrischer Drehmomentgeber 


Bei der IBM (Grundform 2) beginnt die Kurve im Null- 
punkt und steigt stetig an, das Getriebe braucht aller- 
dings für den gleichen Weg etwa 8 ms mehr Zeit. 


Selbstverständlich sollen diese Ergebnisse nicht allein 
über die Brauchbarkeit eines Antriebsprinzips ent- 
scheiden; denn auch andere Gesichtspunkte, wie er- 
forderlicher Durchmesser der Antriebswelle, Raumbedarf 
spielen eine bedeutende Rolle. 


USW., 


--/ 


Ele 


N 


7 Doppelquarz 
2 Mittelelektrode 
3 Isolierbuchse 
4 Isolierter Schleifring 
5 Vorspannung 
6,7 Anschlußbuchsen 
mit Kreuzgelenk kupplung 


Bild 17 Aufbau des piezoelektrischen Drehmoment- 
gebers 
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Messung der auftretenden Kupplungskräfte 


Wie im vorigen Kapitel gezeigt wurde, lassen sich die 
dynamischen Verhältnisse in großen Zügen theoretisch 
erfassen und auch für den weiteren Bewegungsablauf 
darstellen. Trotzdem ist es wegen der vielen Vernach- 


Bild 18 Drehmomentgeber im praktischen Einsatz 


lässigungen, die rechnerisch weitgehend unzugänglich 
sind, wünschenswert, meßtechnisch an die Probleme 
heranzugehen. Mehrere Möglichkeiten bieten sich dazu 
an. Eine Meßmethode wird im folgenden beschrieben und 
ausgewertet, bei der aus dem gemessenen Drehmoment 


ER 
EN 


S 


Bild 19 Schema der Meßanordnung 


der Antriebswelle auf die Kupplungskräfte geschlossen 
werden kann. Es mußte ein geeigneter Drehmomentgeber 
gefunden werden, der den nachstehenden speziellen Meß- 
bedingungen genügt: 


l. Einsatz an einer kompletten, in allen Funktionen 
betriebsfähigen Maschine, um die tatsächliche Be- 
triebsbeanspruchung zu erfassen und eine Vielzahl 
von Meßmöglichkeiten über das gesamte Tastenfeld 
(auch seitlich angeordnete Typenhebelgetriebe) zur 
Verfügung zu haben. 


2. Konstruktiv kleine Ausführung, die den Zuwachs der 
rotierenden Massen möglichst gering hält. 

3. Weglose Messung, um den fälschenden Einfluß zu- 
sätzlicher Torsionsschwingungen auszuschalten. 


jr Typenhebel- 


bi Drehmoment 
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4. Hohes Auflösungsvermögen und große Empfindlich- 
keit, damit auch kurzzeitige Drehmomentschwan- 
kungen noch erfaßt werden können. 


Am geeignetsten erschien ein Geber auf piezoelektrischer 
Basis, wie er in den Bildern 16 bis 18 dargestellt ist. Er 
wird an einer konstruktiv günstigen Stelle in den Kraft- 
fluß vom Motor zum Antrieb (Kupplung) eingeschaltet, 
und zwar mit zwei Kreuzgelenkmuffen, die durch et- 
waige Fluchtungsfehler entstandene Biegekräfte un- 
wirksam machen. Die Ladung der Quarzkristalle läßt 
sich an zwei Schleifringen unter (nicht dargestellter) 
Abschirmung abnehmen und über einen Gleichspannungs- 
verstärker einem Schleifenoszillographen zuführen. In 
einem Oszillogramm werden außer der Drehmoment- 
kurve I die zeitlichen Markierungen der Typenhebel- 
bewegung III und der Abstreifbewegung des Kupplungs- 
organs II durch einfache Kontaktgebung mit aufgenom- 
men. Dazu das Schema der Meßanordnung nach Bild 19. 
Beispiele aufgenommener Oszillogramme sind in den 
Bildern 20 bis 22 für jeweils minimale und maximale 
Typenanschlagstärke (Durchschlagkraft) des ‚„‚h‘“-Hebels 
wiedergegeben. 


Bei der Olivetti-Lexikon Elettrica (Bild 20) erkennt man 
ganz deutlich den sofort mit der Typenhebelbewegung 
beginnenden steilen Anstieg des Drehmomentes, bis der 
Abstreifvorgang einsetzt (Entkupplung). Der Zeitpunkt 
dafür ändert sich je nach eingestellter Anschlagstärke. 
Das Drehmoment bleibt unter leichten Schwingerschei- 
nungen, die vom Gleiten der Klinke herrühren, auf der 
erreichten Höhe und nimmt dann mit 
der Beendigung des Eingriffs schlag- 
artig ab. Die kleinen Schwingungen 
vor dem steilen Anstieg sind auf die 
Relativbewegungen der Zahnklinke 
beim Einlegen und auf die Auswirkung 
des Lager- und Gelenkspieles im Ge- 


BERERUNE triebe zurückzuführen. 
I Abstreif- Die von der Kurve eingeschlossene 
vorgang Fläche ist ein Maß für die geleistete 


Arbeit 
A =| oMadt, 


wenn die Winkelgeschwindigkeit an- 
nähernd als konstant angenommen 
wird, was bei günstigem Ungleich- 
förmigkeitsgrad der Schwungmassen 
zulässig ist. 


Es gilt dann 


A = | Madt. 


Die an den Zähnen wirkende maximale Umfangskraft 
ergibt sich aus 
Mdamax 

rW 


U max nn 


A = Kupplungsarbeit [kp/cm] 
Ma = Drehmoment der Antriebswelle [kp/cm] 


rw = wirksamer Radius der Antriebswelle [em] 


Man sieht aus dem Oszillogramm, daß bei der Steigerung 
der hineingesteckten Energie durch Vergrößerung der 
Eingriffszeit ig die Zeit (tg + tr) geringer wird. 
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Bild 21 zeigt die entsprechenden Aufnahmen der IBM- 
Exekutive. Im Unterschied zu Bild 20 steigt das Dreh- 
moment erst dann stark an, wenn der Typenhebel sich 
bereits aus seiner Ruhelage entfernt hat. Damit werden 
die theoretischen Überlegungen und auch die Kurven 
aus Bild 14 vollauf bestätigt. Allerdings muß man auch 
berücksichtigen, daß die Walze erst nach tg +1F = 
40 ms von der Type erreicht wird, während bei Olivetti 


moximale 
Durchschlogkraf! 
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Durchschlogkroft 
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Bild 20° Drehmomentverlauf eines Zahnwellenantriebes 
(Olivetti) 
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Bild 21 Drehmomentverlauf eines Reibexzenterantriebes 
(IBM) 
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dafür nur etwa 30 ms in Anspruch genommen werden. 
Die Abflachung der fallenden Drehmomentkurve in 
Bild 21 hat noch keine exakte Deutung gefunden. Sie 
kann eventuell eine kurzzeitige nochmalige Berührung 
des Kupplungsgliedes mit der Walze als Folge von 
Schwingungsvorgängen bei der Rückkehr des Getriebes 
anzeigen. 

Die Oszillogramme der Adler electrie im Bild 22 lassen 
bei der Einkupplung die gleichen Tendenzen wie in 
Bild 21 erkennen. Nachdem ein gewisses Maximum nach 
steilem plötzlichem Anstieg erreicht wurde, fällt die 
Kurve wieder ab, steigt aber kurz darauf wieder an und 
geht erst mit der Beendigung des Abstreifvorganges 
endgültig auf Null zurück. Diese Erscheinung des doppel- 
ten Maximums ist auf ungünstige Formgebung der Kurve 
zurückzuführen. Das dritte Maximum, das außerdem zu 
sehen ist, hängt mit dem Typenhebelantrieb nicht zu- 
sammen. Es betrifft den Farbbandtransport, der nach 
jedem Typenhebelanschlag von der Antriebswelle in 
ähnlicher Weise abgenommen wird. 
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Bild 22 Drehmomentverlauf eines Reibexzenterantriebes 
(Adler) 
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Beim Vergleich der in folgender Tabelle angegebenen 
Umfangskräfte stellt man erhebliche Unterschiede fest, 
die natürlich, da die hineingesteckten Arbeitsbeträge 
nicht wesentlich differieren, in erster Linie auf die Grö- 
Benverhältnisse der Walze zurückzuführen sind. 


Kupplungsarbeit | Größte Umfangs- 
A [kpem] kraft Umax [kp] 
min. max. min. max. 
Anschlagskraft Anschlagskraft 
Olivetti 2,6 2,0 6,6 IR 
IBM 3,1 2,2 3,5 3, 
Adler 1,8 3,7 2,0 15% 


\w 
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Damit ist auch erwiesen, daß die Güte und Brauchbar- 
keit eines Antriebes nicht allein nach dem dynamischen 
Verhalten des Getriebes beurteilt werden kann, sondern 
daß auch noch andere Gesichtspunkte in Betracht 
gezogen werden müssen. 


Trotzdem ist es nicht zu umgehen, daß man sich bei 
Neuentwicklungen auch mit den dynamischen Proble- 
men auseinandersetzen muß, um alle Einflußfaktoren 
gegeneinander abwägen zu können. Nur so können die 
optimalen Lösungen erreicht werden, die die Vorteile 
des elektromechanischen Antriebes voll ausnutzen. 

Betrachtet man die bisherigen Konstruktionen, dann 
fällt auf, daß die elektrisch angetriebene Maschine in den 
meisten Fällen aus dem vorhandenen handangetriebenen 
Modell entwickelt wurde. Dem bewährten Handantriebs- 
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mechanismus wurde an einer mehr oder weniger gut 
geeigneten Stelle eine Antriebswelle eingebaut, andere 
Einrichtungen (wie z. B. das Schaltschloß) wurden un- 
verändert übernommen, ohne die andersgearteten Be- 
lange des elektrischen Antriebes, die eventuell noch vor- 
teilhaft ausgenutzt werden könnten, zu berücksichtigen. 
Das mag richtig sein im Interesse einer wirtschaftlichen 
Fertigung, aber es erscheint zu einseitig im Interesse 
einer technischen Weiterentwicklung der elektrischen 
Schreibmaschine. 


Verfasser: 


Dipl.-Ing. Gerhard Bögelsack, 
Assistent im Institut für elektrischen und mechanischen 
Feingerätebau 
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